
Рисунок 4 -  Зависимость максимальной удельной нагрузки от 
угла контакта для вала массой 4 тонны
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В рамках Государственной программы прикладных исследований (ГППИ) «СоздаНйе 
новых компонентов машин и оборудования для машиностроительного комплекса Республи
ки Беларусь» в 2004 -  2005 гг. бьш вьшолнен комплекс теоретических и экспериментальных 
исследований, главной задачей которых являлось прогнозирование надежности и долговеч
ности зубчатых зацеплений, а также определения сопротивления материалов зубчатых колес 
контактной и изгибной усталости. Решение поставленной задачи возможно с использовани
ем (1) метода стендовых и натурных испытаний, (2) метода расчетно-экспериментальной 
оценки долговечности зубчатых зацеплений, (3) метода ускоренных испытаний малоразмер
ных моделей зубчатого зацепления. Разработка и апробация предложенных методов была 
выполнена применительно к шестерням главной пары ведущего моста МАЗ-5440.
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Данная статья посвящена описанию результатов вьшолненных исследований.
1 Метод стендовых и натурных испытаний
Испытания шестерен главной пары ведущего моста МАЗ-5440 с триботехнической 

обработкой зубьев были проведены на стенде С-315 (см. рисунок 1).
Конструкция стенда представляет собой замкнутый контур, образуемый двумя испы

туемыми мостами, главным редуктором и боковыми редукторами, соединенными между со
бой валами. Привод стенда осуществляется от электродвигателя и коробки передач. Нагру
жение замкнутого контура производится специальным нагружателем планетарного типа с 
передаточным числом Uo = = 1000. Нагружатель позволяет изменить нагрузку в замкнутом 
контуре в процессе работы стенда.

1 -  коробка распределительная;
2 -  редуктор боковой;
3 -  муфта зубчатая;
4,12 -  датчик крутящего момен
та;
6 -  мост ведущий 
(испытьшаемый);
7 -  мост ведущий 
(технологический);
8 -  установка охлаждения масла; 
5, 9,10, 11,14 -  вал кфданный; 
13 -  рюдуктор главный;
15 -  нагружатель;
16 -  коробка передач ЯМЗ-238;
17 -  муфта втулочно-пальцевая;
18 -  электродвигатель

Рисунок 1 -  Кинематическая схема стенда С -3 15;

Испытания проводились при нагружении постоянным крутящим моментом. Величина 
входного крутящего момента на карданном валу Мс -  3200 Н-м. Частота вращения входного 
вала моста Пст = 507 мин

В результате проведенного испытания было установлено, что при наработке 970 часов 
работоспособность шестерен главной пары сохранилась.

Испытания мостов на стенде, как было отмечено, проводятся при постоянном крутя
щем моменте, поэтому для учета различия в нагруженности мостов в эксплуатации и на 
стенде определяется степень форсирования испытаний. С этой целью определяется величина 
постоянного крутящего момента, эквивалентного переменным крутящим моментам в реаль
ных условиях эксплуатации.

м ( 1)

Где Pi -  разрядная частость; Мкр— среднее значение крутящего момента в разряде. Н м; т 
-  показатель наклона левой ветви кривой контактной усталости (ш = 3 [1]).

С целью определения эквивалентного крутящего момента были проведены натурные 
испытания, в процессе которых нагрузочный режим записывался по маршрутам движения в 
соответствии с рекомендациями, изложенными в программе-методике исследования экс
плуатационной нагруженности ведущих мостов ГНТП И 05808729.84-02. Согласно данной 
методике запись нагрузочных режимов трансмиссии вьшолнялась при движении по «Мин
скому кольцу» (испытательный этап №  1; протяженность 29,8 км).
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Согласно проведенному расчету значение эквивалентного крутящего момента на кар
данном валу составило Мзкв = 1086,9 Н м.

Тогда коэффициент форсирования испытаний будет

\ ^ э к в  J

(  3 2 0 0 Y  
1086і9,

=  25,52. (2)

Расчетное значение соответствия одного часа испытаний моста на стенде эксплуата
ционному пробегу автомобиля в км определяется по формуле

L =
0.377 ■ г. Кф 0,377 • 0,547 • 507 • 25,52

= 773,4 км. (3)
3,45

где г к -  кинематический радиус колеса.
Таким образом, с учетом наработки моста на стенде 970 часов, эквивалентный пробег 

моста в эксплуатации составляет не менее 750 тыс. км.
2 Расчетны й метод
Согласно разработанной в ОИМ НАН Б методике расчетного прогнозирования на

дежности зубчатых колес трансмиссий [1], по отношению к зубчатым колесам выполняются 
два вида проверочного расчета: на вьшосливость и на прочность. В каждом*из этих расчетов 
рассматриваются два вида напряженного состояния зубьев: контактная напряженность ак
тивных поверхностей и напряженность при изгибе.

Общая последовательность расчета зубчатых колес состоит из трех этапов.
На первом этапе определяется расчетное контактное п  ц (изгибное <Тр) напряжение и 

цредельное контактное я  (изгибное о - ) напряжение при базовом числе циклов. Затем 

производят сопоставление этих величин. Если ^  0,9IIffpQ (<Тр > 0,9 а ^pq), то выпол
няются второй и третий этапы, а если < 0,911 p̂pQ {ст р < 0,9 о  ppQ ), то расчет за
канчивается первым этапом.

На втором этапе определяется требуемый ресурс контактной (изгибной R \p ) вы
носливости зубчатого колеса, т. е. ресурс, который расходуется за 1 ч работы м а ш и н ы  или за 
1 км пробега. Затем находят обпщй ресурс контактной (изгибной Ярц„ ) вьюосливости, 
которым располагает зубчатое колесо.

На третьем этапе определяется число часов работы H fj ( Н р )  или пробег Iff {Lp) 
машины до появления прогрессирующего выкрашивания активных поверхностей зубьев.

Расчет долговечности конической передачи заднего моста по разработанной в 
ОИМ НАН Б методике прогнозирования надежности был проведен по представленным 
РУП МАЗ результатам эксплуатационных испытаний автомобиля на асфальтовых дорогах. 
Основные результаты проведенного расчета представлены в таблице 1.

Таблица!. Результаты  расчетного прогнозирования долговечности конической

П рогнозируемые парам етры Ш естерня Колесо
Минимальный ресурс по изгибу, км 3 421 000 2 508 000

Минимальный ресурс по контакту, км 8 494 000 И  477 000
95% ресурс по изгибу, км 11 600 000 8 503 000

95% ресурс по контакту, км 15 009 000 19 657 000
Анализ полученных данных показьшает, что минимальный ресурс, который может 

обеспечить зубчатое зацепление по критерию изгибной усталости, составляет == 2 500 тыс. 
к м , а по критерию контактной усталости -  ~  8 500 тыс. км.

Таким образом, эксплуатационная долговечность, полученная при стендовых испыта
ниях, в 2,5 раза меньше минимально ресурса по критерию изгибной усталости, полученного 
по результатам расчета. Это связано с тем, что стендовые испытания были завершены при
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наработке 970 часов (~ 40 суток), при этом работоспособность шестерен главной пары со
хранилась.

Результаты расчета долговечности конической передачи заднего моста в условиях 
стендовых испытаний представлены в таблице 2.

Таблица 2 -  Р езультаты  расчета конической передачи заднего моста в условиях 
стендовых испы таний

Характеристики Обозначение Шестерня Колесо
Расчетное напряжение изгиба, МПа У/ 342 359

Расчетное контактное напряжение, МПа 13,54
Ориентировочная долговечность, час т 10()0
Число циклов нагружения зубьев к 30,42-10^ 24,13-10^
Предел ограниченной изгибной 
вьшосливости, МПа у  FPO 480

Предел ограниченной контактной 
вьшосливости, МПа ^Н Р О 17,86

Базовое число циклов по изгибной 
вьшосливости 4-10^

Базовое число циклов по контактной 
вьшосливости 1,2-10*

Расчетная долговечность в условиях стендовых испытаний определяется по формуле

Тр^Т- П,
\ т Н

HP

\ ^ Н  J
(4)

где Ilffp  -  предел длительной контактной вьшосливости (допускаемое напряжение); тН- 
показатель наклона левой ветви кривой контактной усталости (тН= 3 [1]).

Предел длительной контактной выносливости, соответствующий числу циклов на
гружения зубьев шестерни будет:

-  ПіНРО ^ H LК„, = Я НРО = 17,86-з|
'Яя£ l3Q42-10f

= 2822М77с‘. (5)

Тогда расчетная долговечность по контактной выносливости зубьев шестерни в усло
виях стендовых испытаний

^ 28,22 VТр = 1000 - «  9054 часа.
13,54.;

что в перерасчете на километры пробега будет примерно 7 000 тыс. км.
Как видно, различие долговечности, определенной по результатам стендовых и на

турных испытаний, составляет примерно 20%.
3 Метод ускоренных испы таний малоразмерных моделей
Модель зубчатого зацепления и метод совмещенных испытаний зубчатых зацеплений 

описаны в работах [8, 9, 10]. Главная особенность данного подхода состоит в том, что для 
экспериментального определения сопротивления как изгибной, так и контактной усталости 
используется единая модель зубчатого зацепления (рисунок 2).

По разработанной методике были проведены испытания серии моделей зубчатого за
цепления из стали 20ХНЗ А на механическую и контактную усталость. Испытания проводили 
на машине СИ-ОЗМ при частоте 50 Гц [2]. Смазка -  редукторное масло ТИ5-2.

Для ускоренной экспериментальной оценки значений параметров функции распреде
ления предела выносливости i' > и предела контактной выносливости  ̂ исследуемой стали 
испытания осуществляли по методу «вверх -  вниз» [4].

Сводка полученных результатов приведена в таблице 3.
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Таблица 3 -  Значения параметров функции распределения пределов

Характеристикасвойств Изгибная
усталость

Контактная
усталость

Среднее значение пределов вьшосливости, МПа = 855 ^= 5140

Среднее квадратическое отклонение, МПа S-
>■-> = 70,554

S .
У̂ = 61,236

Коэффициент вариации, - =0,083
X

У̂ = 0,012

В первом приближении будем считать, что результаты стендовых испытаний зубча
тых колес, изготовленных из стали 20ХНЗА, могут быть 
использованы как типовые, которые в известной мере ха
рактеризуют работу зубчатых колес из этой стали. Для 
рассматриваемой марки стали [1]; медианный предел вы
носливости по изгибу = 444МПа; медианный предел
выносливости по контакту С5/,^^=106іМПа; коэффициент 
вариации предела выносливости по изгибу Vp = 0,076; ко- 
зффициент вариации предела вьшосливости по контакту 
v„=Qll.

При переходе от характеристик сопротивления ус
талости моделей зубчатых зацеплений (см. таблицу 3) к Рисунок 2 -Испьпательная схема 
оценке предела выносливости натуры (детали) (ст_іа) воз- <^^ОД^зубча^іхмцепленйй:
никает необходимость учета влияния таких важных фак- “  разец,•'  ̂ 3 - шпиндель испьпательноиуста-
горов как уровень концентрации напряжении, размеры „Qgjjj,
испытуемых объектов, шероховатость поверхности и др.
Учитывая это, оценку предела выносливости натурной детали вьшолняют по эмпирическому
с о о т н о ш е н и ю  [ 4 ]

-Id К,
, где Kq = К, 1

^  + — -1  
\К о Кр

1 (6)

Здесь (т_1 -  предел выносливости при изгибе с вращением полированных образцов ме
талла диаметром й? = 10 мм; ст_ід -  предел выносливости натуры; Хо ^  1 -  коэффициент сни
жения предела вьшосливости; К„ -  эффективный коэффициент концентрации напряжений; 
Ко -  коэффициент влияния абсолютных размеров поперечного сечения; Kf -  коэффициент 
влияния шероховатости поверхности; Ка -  коэффициент влияния анизотропии свойств; Ку -  
коэффициент влияния поверхностного упрочнения.

Значения рассматриваемых коэффициентов определяли по справочным данным, при
веденным в [4, 5, 6]. Тогда

К, = Г 1,95 1
-  1 1 = 1,88 . а а .,а  = 855 = 454 ,8 МПа , (7)

0,9 0,97 ; 1,2-0,9 1,88
Принимая коэффициент вариации предела выносливости материала зубчатого колеса

У(7 =  0,083(такой же, как и у предела вьшосливости модели), можно построить эмпириче

скую функцию его распределения (рисунок 3). Сравнивая средние значения д іу  и ус
танавливаем, что они различаются примерно на 3%, что вполне приемлемо для практических 
целей. Таким образом, практически имеем равенство = ^FUm-
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Так как коэффициенты, входящие в формулу для определения Kq, имеют рассеяние 
своих значений, то и определяемый по формуле (6) предел вьшосливости обнаруживает
рассеяние. Область возможного рассеяния его функции распределения изображена на рисун
ке 3 штриховыми линиями.

Переход от сг_, к можно выполнить также, используя один из статистических
критериев подобия усталостного разрушения [6]. Расчеты показали, что с использованием 
данного критерия погрешность оценки предела вьшосливости составляет порядка 3 %. Зада
ваясь коэффициентом вариации предела вьшосливости можно построить его функцию рас
пределения (рисунок 3).

Особенность анализа сопротивления контактной усталости модели и натуры состоит в 
том, что модельные испытания проведены на базе 2-10’ циклов, тогда как испытания натуры
имеет базу 1,2-10® циклов (О ^//„=106(М П а), т. е. практически на порядок выше [1]. Рисунок 
4 иллюстрирует описанную ситуацию. Здесь приведена кривая контактной усталости, по
строенная по результатам форсированных испытаний, для которой за критерий предельного 
состояния принималась величина сближения осей образца и контробразца 4» равная 100 мкм,

Видно, что предел контактной усталости { P f  = 5 1 4 0  МПа), полученный при данных испы
таниях, практически в 5 раз больше соответствующего значения, полученного при стендовых 
испытаниях.

Если на основании полученных данных провести экстраполяцию на базу 1,2-10® цик
лов, то значение предела контактной усталости будет порядка 4850 МПа (> в 4,5 раза). Ана
логичную процедуру можно провести, приняв за критерий предельного состояния сближение 
осей образца и контробразца равное, соответственно, 50 и 30 мкм. Прогнозируемые резуль
таты изображены соответствующими пунктирами. Согласно одному из прогнозов (а именно 
при 4  ~ мкм) предел контактной вьшосливости модели оценивается величиной 
P f = 1900 МПа, что в 1,8 раз отличается от результатов стендовых испытаний
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н̂ііт ~ 1 МПа.  В соответствии со вторым прогнозом = 5 0 мкм) предел контактной 

шосливости P f = 4200 МПа, что в 4 раза больше

Рисунок 4 -  Результаты стендовых и модельных испытаний на контактную усталость

Для перехода от модели к оценке предела контактной выносливости натуры требуется 
честь влияние масштабного эффекта:

Р/ д - К (8)
м

К сожалению, проблема оценки масштабного эффекта по (8) для случая контактной 
сталости, по имеющимся данным, в литературе даже не поставлена. Поэтому в первом при- 
шжении примем, что ЛГд̂  = 1,5. Если для зубчатого зацепления оправданным является про- 
ноз при 4  = 30 мкм, согласно формуле (8) полущим

Р / ,  = ^  = 1270 МПа. (9)

Естественно, что проблема прогнозирования сопротивления контактной усталости ос- 
ается все еще не решенной. По-нашему мнению, необходимо вьшолнить специальные ис- 
ледования по оценке влияния размеров на сопротивление контактной усталости.

Выводы
На основании изложенных материалов можно сделать следующие заключения.
1. Метод стендовых и натурных испытаний позволяет достаточно корректно устано- 

ить характеристики сопротивления деформации и разрушению шестерен главной пары ве
щего моста МАЗ-5440, а  также произвести прогнозирование их надежности и долговечно- 
ш. Однако данные испытания весьма трудоемки, дороги, а  также длительны по времени. 
кюд дает ограниченные результаты, пригодные лишь применительно, например, к иссле
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дованному узлу с деталями заданных типоразмеров. При переходе к другим типоразмерам 
испытуемых объектов все исследования приходится заново повторять

2. Расчетный метод позволяет с достаточной для инженерных целей точностью произ
вести оценку вьшосливости зубчатых колес (по сроку службы, допускаемому и эквивалент
ному напряжению), а также проверку их прочности. Метод базируется на результатах натур
ных и стендовых испытаний, которые, как было отмечено в п.1, пригодны лишь примени
тельно к исследованному узлу с деталями заданных типоразмеров.

3. Перспективным является метод ускоренных испытаний малоразмерных моделей 
зубчатого зацепления. С помощью данного метода получают результаты, удовлетворительно 
коррелирующие с результатами соответствующих стендовых испытаний и не противореча
щие теоретическим расчетам. К основным достоинствам метода можно отнести: расширение 
возможностей испытаний по количеству испытуемых объектов и снижение затрат.

4. По нашему мнению, наиболее обоснованным для решения рассматриваемой про
блемы является комплексный подход, который включает рациональное использование всех 
трех методов, что и представлено в данном докладе.
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